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RESUME
La plupart des conceptions mécaniques sont soumises à différents niveaux de
vibrations provenant de sources variées. Ces vibrations sont généralement indésirables.
Le concepteur doit trouver la façon ou le moyen adéquat afin d'atténuer ou de rendre
quasi statique l'effet de ces vibrations. Nous nous intéressons au cours de cette étude au
phénomène vibratoire qui est la résonance.
La résonance est un phénomène qui se présente sous divers aspects; elle se
manifeste par une amplification de la réponse ou de l'amplitude des vibrations d'un
système quelconque en fonction des fréquences d'excitations. Cette amplification dépend
des fréquences caractéristiques de chaque système mécanique.
Dans l'industrie automobile moderne, l'utilisation de l'aluminium est de plus en
plus élargie. Comme toutes les machines mécaniques, les automobiles n'échappent pas
au phénomène vibratoire. C'est dans ce cadre que s'inscrit ce sujet de recherche qui porte
sur l'étude du comportement dynamique et vibratoire des pièces complexes en
aluminium, afin de qualifier leur fiabilité et leur résistance mécanique. Les considérations
telles que le matériau, la charge, le comportement dynamique, le design, la facilité de
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fabrication et la durée de vie, sont devenues aujourd'hui significatives dans le processus
de conception globale de ces composantes.
Dans cette étude, nous avons développé une méthodologie de conception en
utilisant différentes approches dans la correction du phénomène de résonance. Ceci est
basé essentiellement sur la résolution et l'analyse fréquentielle en utilisant différents
codes de simulation numérique et une validation expérimentale. Ce modèle est basé
également sur la méthode d'optimisation géométrique ESO (optimisation structurale
évolutiormaire). En premier lieu, une pièce de forme trapézoïdale a été étudiée, et en
dernier lieu le modèle développé dans cette recherche est utilisé pour l'étude d'une pièce
complexe réelle en aluminium en F occurrence le bras de suspension supérieur d'une
automobile. Dans le cas des pièces mécaniques complexes, où toutes ces modifications
s'avèrent imparfaites, cela nous amène au recours à l'aspect des capteurs ou déclencheurs
piézoélectriques : "Piezoelectric stack actuators".
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INTRODUCTION
1.1 Généralités :
La vibration des systèmes mécaniques constitue une préoccupation majeure des
scientifiques et ingénieurs depuis plusieurs siècles. De nos jours, presque toute nouvelle
conception mécanique est sujette à une étude détaillée de sa susceptibilité à la vibration. En
particulier, la vibration des véhicules causée par les irrégularités de la route est un domaine
actuel qui préoccupe plusieurs chercheurs [1, 2, 3,4, 5].
L'utilisation de l'aluminium dans l'industrie de l'automobile nous stimule à étudier
le comportement des nouvelles pièces afin de qualifier leur fiabilité et leur résistance
mécanique [6, 7, 8, 9]. Les considérations telles que le matériau, la charge, le
comportement dynamique, le design, la facilité de fabrication et la durée de vie sont
devenues significatives dans le processus de conception globale de ces composantes.
L'utilisation et l'optimisation des différentes pièces d'automobile en aluminium en tenant
compte de leur comportement vibratoire et dynamique est l'outil principal à adopter dans
cette recherche pour la détection, l'amélioration et la correction de certains phénomènes
vibratoires telle que la résonance [10,11,12,13].
De plus, d'après plusieurs travaux antérieurs [14, 15,16,17, 18] dans le domaine du
transport, les vibrations se caractérisent par plusieurs gammes de fréquences. Les vibrations
de très basse fréquence (0 à 2 Hz) apparaissent lors des déplacements aériens, maritimes ou
terrestres. En revanche, les vibrations de basse fréquence (2 à 20 Hz) apparaissent surtout
dans les véhicules terrestres et les vibrations de haute fréquence (20 à 100 Hz) apparaissent
dans les engins vibrants ou rotatifs (outils pneumatiques, ponceuses, etc.).
1.2 Objectifs :
L'utilisation de l'aluminium dans la fabrication des pièces automobiles entraîne une
diminution de la masse du véhicule. L'objectif de cette recherche consiste à évaluer
l'impact de cette réduction de masse sur le comportement vibratoire de la voiture. Ce volet
de recherche s'inscrit bien dans un contexte récent dans lequel nous voulons réduire la
consommation d'essence et augmenter la fiabilité de nos véhicules.
L'objectif principal de cette étude est :
> D'évaluer, d'améliorer, et de corriger les fréquences de résonance. Cette démarche de
recherche est basée sur: l'utilisation d'alliages d'aluminium 6Û61-T6-T651,
l'optimisation et modification de certaines conceptions (géométrie, poids ou
l'utilisation des piézoélectriques).
> De réaliser une étude complète d'une pièce de forme trapézoïdale pour différentes
épaisseurs en appliquant une résolution analytique par la méthode de Rayleigh-Ritz,
simulation de calcul numérique sous le logiciel ABAQUS® et la validation
expérimentale.
> D'utiliser une méthode d'optimisation fiable telle que ESO afin de garantir la
résistance et le comportement vibratoire adéquat car dans le domaine automobile, les
vibrations sont de basse fréquence de 2 à 20Hz.
> L'approche finale adoptée est celle d'une pièce mécanique avec un poids et une
géométrie optimum, ceci pourrait nous éloigner de la gamme critique où la résonance
est existante. Dans le cas où les démarches de correction de la fréquence de résonance
s'avèrent imparfaites, le recours à une méthode avancée telle que les piézo-électrique
est envisagé.
> D'étudier la possibilité de réduire le poids des véhicules afin de participer d'une façon
directe à l'amélioration et la considération de l'aspect environnemental en réduisant la
consommation d'essence.
> Finalement, cette étude participe d'une façon directe à la sécurité et le confort de
l'être humain dans le domaine du transport avec la réduction de la vibration et du
bruit.
1.3 Méthodologie de recherche :
La méthodologie de cette recherche est illustrée dans l'organigramme de la Figure
1-1. Ce schéma nous montre clairement les étapes à suivre. Entre autres, le calcul des
premières fréquences propres, la modélisation et la simulation par ordinateur, la validation
expérimentale, l'optimisation géométrique et l'utilisation des déclencheurs piézoélectriques
sont les plus importantes étapes mentionnées à travers les chapitres de ce mémoire.
Détection et correction du phénomène de
résonance pour des pièces mécaniques complexes
1
Prévoir l'historique des phénomènes de résonance
pour l'amélioration et la correction de ce dernier.
Calcul des premières fréquences
propres pour des pièces
mécaniques simples et complexes
Résolution analytique
des premières
fréquences propres
et/ou
Modélisation et
simulation par
ordinateur et/o
Validation
expérimentale
_Oui <^proched^> N o n
Optimisation de la pièce Utilisation des déclencheurs
piézoélectriques
Interprétation, analyse et
validation des résultats
obtenus.
Fin
Figure 1-1 : Organigramme de la méthodologie de recherche.
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Lors de cette étude vibratoire, les trois parties de développement et de résolution
mentionnées ci-après, sont l'outil principal dans la détection et l'amélioration du
phénomène de la résonance pour les pièces mécaniques complexes.
2.1 Résolution analytique des premières fréquences propres :
En général, l'étude du comportement dynamique des structures continues est
complexe et le problème se ramène à la résolution d'équations aux dérivées partielles dont
la recherche de solutions peut être rendue considérablement difficile, voire même
impossible, suivant la nature et la forme des conditions imposées au système. Cependant,
dans le domaine de la mécanique, il est parfois nécessaire de connaître la valeur des
premières fréquences propres d'un système continu. Face à un tel problème, on est conduit
à représenter le système continu par un autre système ayant un nombre fini de degrés de
liberté. Naturellement, on peut discrétiser un système continu de différentes façons, mais on
ne s'approchera au mieux des résultats théoriques exacts que dans certains cas bien
particuliers et que seule l'expérience peut démontrer l'adaptation au cas du système continu
traité. On peut déterminer les premières fréquences propres d'un système continu par le
calcul des premières fréquences propres du système discrétisé correspondant et par
l'évaluation de la puissance des différentes méthodes approximatives de solution [19].
Les équations différentielles du mouvement d'un système continu peuvent être
déterminées, soit en se servant des techniques employées dans la théorie de la mécanique
des solides déformables, soit en appliquant le principe de Hamilton. Les équations du
mouvement et les équations représentant les conditions aux limites constituent le problème
aux limites. La satisfaction de ces conditions rend unique la solution des équations du
mouvement et nous permet de déterminer les fréquences naturelles et les modes principaux
de vibration.
La méthode de Rayleigh-Ritz considérée comme un prolongement de la méthode de
Rayleigh, est due à Ritz [19, 20, 21]. Elle est basée sur la prémisse qu'un nombre de
fonctions peut être combiné pour représenter les modes naturels exacts de façon plus
précise qu'on pourrait le faire en utilisant une seule fonction comme dans la méthode de
Rayleigh. Si les fonctions sont convenablement choisies, la méthode de Ritz nous permettra
de déterminer non seulement la fréquence naturelle fondamentale mais aussi les fréquences
et les courbes caractéristiques des modes supérieurs de vibration avec une précision
satisfaisante en prenant un nombre suffisant de termes.
La méthode consiste à sélectionner une famille de fonctions ^( (x) satisfaisant toutes
les conditions aux limites du problème et à construire une combinaison linéaire de ces
fonctions pour former une fonction génératrice de la forme :
10
>/(*) ( 2 J )
Le nombre de termes dans la fonction génératrice détermine le nombre de degrés de
liberté du système équivalent. Les coefficients ai doivent être déterminés pour que la
fonction génératrice supposée représente le plus parfaitement possible les déformées
correspondantes aux modes principaux de vibration. La méthode de Riîz est basée sur
l'argument que ces meilleures approximations sont obtenues en ajustant les coefficients de
façon à réduire la fréquence de vibration à un minimum (valeur stationnaire au voisinage
des modes principaux) conformément au principe de Rayieigh. L'intérêt particulier dans ce
contexte, est le fait que le quotient de Rayieigh fournit une limite supérieure pour la
première valeur propre telle que :
R{Y)>À, (2.2)
où A, est lié à la fréquence fondamentale w,, et a est une fonction d'essai satisfaisant
toutes les conditions de frontière du problème mais pas de l'équation différentielle
(autrement Y peut être une fonction caractéristique). Il est souhaitable que la fonction Y
ressemble au premier mode naturel. La fonction Y ressemble étroitement au premier mode,
et son estimation est équivalente à la première valeur propre. La méthode de Rayleigh-Ritz
est simplement un procédé pour abaisser l'évaluation de A,.
Dans ce contexte, on trouve d'autres méthodes intéressantes [20], comme celles de
mode assumé, Holzer et d'assemblage de paramètres qui participent d'une façon directe à
quantifier et mesurer les vibrations d'un système continu.
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Des publications récentes prouvent que la température du traitement de solution
pour l'alliage de fonte A356 n'affecte aucunement la fréquence de résonance [22]; le
changement de l'ordre de grandeur du module de Young Ecx y,, du module de cisaillement
Gcxy et du coefficient de Poisson vcxyjzxz pour des panneaux sous forme de sandwich n'a
aucune influence significative sur la réponse de résonance [23].
2.2 Développement et optimisation géométrique :
Cette partie a été abordée dans le but d'entamer une procédure scientifique exacte,
basée sur des notions dynamiques fiables et des caractéristiques dynamiques admissibles de
la matière utilisée lors de la conception; cela fait partie du cadre de l'optimisation
géométrique. Une méthode d'optimisation qui suscite actuellement l'attention élevée en
raison de sa simplicité et son efficacité est l'optimisation structurale évolutionnaire (ESO)
[24]. Le concept simple d'ESO (Evolutionary structural optimisation) consiste à un lent
enlèvement du matériel inefficace d'une structure, afin que la forme de cette structure
évolue vers un optimum.
La méthode ESO met en application le concept ci-dessus en répétant les deux étapes
suivantes jusqu'à une fonction objective où l'état d'arrêt est réalisé :
y Comparer l'effort de Von Mises de chaque élément ae et l'effort de Von Mises
maximum de la structure entière amax ;
> Enlever tous les éléments qui satisfont l'équation <Te/crmax (RR, dans lequel RR est le
rapport de rejet. Quand le nombre d'éléments qui satisfont cette équation tend vers zéro
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sans atteindre la fonction objective d'optimisation, alors la valeur de RR est augmentée
pour permettre au processus l'enlèvement du matériel. Une des stratégies suggérées
pour reprendre le procédé d'enlèvement d'éléments est l'augmentation de RR par un
nombre constant connu comme rapport évolutionnaire (ER) [25].
Le nombre d'éléments à enlever dans chaque cycle d'optimisation dépend de la
valeur de RR et ER. Selon certains auteurs, le nombre de RR et ER est déterminé à partir
de l'expérience d'ESO [26, 27]. Malheureusement, le nombre d'éléments à enlever dans
chaque cycle d'optimisation doit être soigneusement choisi, comme dans le cas de
l'enlèvement d'un grand nombre d'éléments en un cycle d'optimisation qui accélère le
processus d'optimisation. Ce dernier pourrait causer un grand changement injustifiable de la
durée de vie en fatigue. D'autre part, l'enlèvement d'un nombre restreint d'éléments assure
une transition douce de la durée de vie en fatigue mais pourrait ralentir le processus
d'optimisation. Afin de contrôler ce nombre, plusieurs stratégies, indépendamment de celles
employant les variables RR etER, ont été rapportées dans la littérature d'ESO. Ces
stratégies consistent à :
> La fixation du nombre d'éléments enlevés de la structure dans chaque cycle
d'optimisation [28];
> L'enlèvement d'une proportion du nombre d'éléments représentant le domaine initial de
conception [29, 30];
> L'enlèvement d'une proportion du volume du domaine initial de conception [31,32];
> L'enlèvement d'une proportion du volume courant du domaine de conception [33], ou
en utilisant RR afin de procéder à l'enlèvement d'une proportion déterminée.
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La méthode ESO n'a jamais été employée ou adoptée dans l'usage des structures
dynamiquement chargées. Comme la durée de vie en fatigue explique que l'effet d'effort
dépend du facteur temps, nous proposons que la durée de vie en fatigue puisse être
employée comme critère d'enlèvement du matériel pour optimiser les structures
dynamiquement chargées tel qu'illustré dans la Figure 2-1.
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Déterminer le domaine initial
du composant
Établir le modèle d'élément
fini
Employer la méthode d'élément fini
pour obtenir l'historique d'effort
Estimer la durée de vie en fatigue pour chaque
élément dans le modèle d'élément fini
Choisir et enlever tout élément qui
satisfait l'équation
Durée de vie
 min /Durée de viemnv (i)<RR
mil! THdX \ /
Augmentation de RR
Non
Le nombre d'éléments
à enlever = 0
La fonction objective
a été satisfaite
Figure 2-1 : Illustration d'ESO basée sur la durée de vie en fatigue.
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Comme il a été démontré dans la référence [34], la méthode d'analyse d'effort quasi-
statique et la technique d'évaluation du temps de la durée de vie peuvent être employées
pour prévoir la distribution précise de la durée de vie, si la première fréquence normale de
la structure est au moins 7 fois la limite supérieure de la gamme de fréquence de
l'historique de charge appliquée.
2.3 Effet des déclencheurs piézoélectriques :
L'utilisation et l'optimisation des différentes pièces complexes d'automobile en
aluminium, en tenant compte de leur comportement vibratoire et dynamique, sont l'outil
principal à adopter dans notre projet de recherche pour la détection, l'amélioration et la
correction de certains phénomènes vibratoires tels que la résonance. Dans le cas des pièces
mécaniques complexes, où toutes ces modifications s'avèrent imparfaites, cela nous amène
au recours à l'aspect des capteurs ou déclencheurs piézoélectriques : "Piezoelectric stack
actuators". À notre époque, le recours à ces structures intelligentes est l'outil le plus
performant dans la correction de certains phénomènes vibratoires indésirables tels que la
résonance.
La capacité de fabriquer les matériaux futés avec une petite taille et avec un temps
de réponse rapide fait de ces matériaux une solution presque idéale. Cette partie traitera
l'atténuation de vibration d'une pièce en porte-à-faux en utilisant la mise en action d'un
matériel brillant qui est le piézoélectrique.
Pour les modes de vibration, chaque céramique piézoélectrique possède une fréquence
élastique de vibration spécifique en fonction du matériau et de sa forme.
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Lorsqu'une tension alternative est appliquée à une céramique piézoélectrique avec
une fréquence égale à sa propre fréquence de vibration élastique, la céramique résonne. Ce
phénomène est exploité dans plusieurs dispositifs piézoélectriques, car à la résonance le
coefficient d'accouplement électromécanique kem est maximum. Les céramiques
piézoélectriques peuvent exhiber plusieurs modes de vibrations (modes résonants), qui
dépendent de leurs formes, de la direction de polarisation et de la direction du champ
électrique. Le Tableau 2-1 montre les modes de vibration typiques relatifs à la géométrie
des matériaux piézoélectriques. Barreaux, disques et cylindres sont les formes les plus
utilisées dans la construction des transducteurs électromécaniques.
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Mode de Vibration Mode de Vibration associé à la forme
Radiai d> 15t
Po : Direction de polarisation
E : Direction du champ électrique
Transverse l>4a
a> 3t
Longitudinal
7
1 > 2.5a, 2.5b, 2.5d
Epaisseur
!Ot<a, 1, d
Cisaillement
\ l
i > a > t
Tableau 2-1 : Modes de vibration typiques associés à la forme de la céramique
piézoélectrique.
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Le Tableau 2-2 énumère et explique quelques unes des applications les plus communes.
Militaire
Capteurs de profondeur
Systèmes de sécurité
Hydrophones
Automobile
Capteurs d'objets
Capteurs pour Airbag
Contrôle de vibrations
Injecîeurs
Ordinateur
Miero-aetionneur pour
disque dur
Transformateur pour
notebook
Commercial
Soudeuse ultrasonique
Perceuse ultrasonique
Indicateur de niveau
Détecteur de défaut
Décapants ultrasonique
Capteurs sysmiqucs
Microphones
Geophones
Systèmes d'alarmes
Résonnateurs pour radio/
TV
Aviation
Actionncurs pour flaps
Medical
Traitement ultrasonique de
la cataracte
Thérapie ultrasonique
Capteurs ultrasoniques
Pompes d'insuline
Acquisition d'image
ultrasonique
Débitmèîres
Nébu liseurs
Détection du battement
cardiaque du foetus
Consommateur
Briquet
Instruments musicaux
Détecteurs de fumée
Tableau 2-2: Domaines d'applications des céramiques piézoélectriques.
Selon les principes de fonctionnement utilisés dans les systèmes mécaniques, nous
pouvons distinguer substantiellement quatre différents types de dispositifs piézoélectriques:
> Capteurs;
> Actionneurs;
> Transformateurs.
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Les capteurs utilisent l'effet piézoélectrique direct et les actionneurs ont un effet
inverse. En ce qui concerne le transformateur, nous avons affaire à un dispositif particulier
qui utilise l'effet direct et inverse [35,36].
CHAPITRE 3
DÉVELOPPEMENT DU MODÈLE ANALYTIQUE
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CHAPITRE 3
DEVELLOPPEMENT DU MODELE ANALYTIQUE
3.1 Résolution analytique et analyse fréquentielle :
Lors du chapitre 2, nous avons discuté plusieurs méthodes de résolution pour
déterminer analytiquement les premières fréquences propres d'un système continu. Nous
avons développé un modèle analytique en utilisant la méthode de Rayleigh-Ritz pour la
pièce encastrée libre de la Figure 3-1.
Considérons la vibration de flexion de cette figure, en négligeant l'inertie
rotationnelle et l'effort tranchant, l'équation du mouvement prend la forme suivante :
d2y(x,t)
Ôx2 EI(x)- Ôx2 (3.1)
ou :
m(x) : Masse par unité de longueur en un point x de la poutre;
l(x) : Moment d'inertie de la section par rapport à l'axe neutre au point x;
y(x,t) : Deflection de la poutre en un point x au temps t.
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Les conditions aux limites pour le système étudié (poutre encastrée libre) sont
1. y(O,t) = O (déplacement nul);
2. Ôy(x,t)
ôx
= 0
x=0
3. EI(x)Ô
2y(x,t)
Ôx2 = 0
4. ±
ôx EI(x)
ô2y(x,t)
Ôx2
= 0
(pente nulle);
(moment nul);
(effort tranchant nul).
x=L
- • • • • • . . . . L
¥
Figure 3-1 : Pièce encastrée libre.
La recherche du problème aux valeurs propres nous amène à l'utilisation de la
méthode de séparation des variables. On écrit le déplacement y(x,t) sous la forme d'un
produit d'une fonction de l'espace Y(x) et d'une fonction du temps/(/).
y(x,t) = Y(x)f(t).
En substituant ces expressions dans l'équation (3.1), nous obtenons
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(3.2)
1
m(x)Y(x) dx2 El(x)
d2Y(x)
dx2
d2f(t)
f{t) dt2 (3.3)
Qui conduit au système :
dx2
EI(x) d
2Y(x)
dx2
-û)2m(x)Y(x) = Q,
d2f(t)
dt2
(3.4)
La deuxième formulation de l'équation (3.4) donne une solution harmonique plutôt
qu'exponentielle, ce qui est consistant avec le fait que l'énergie mécanique totale d'un
système conservatif est constante.
Le problème aux valeurs propres se réduit à l'équation différentielle :
dx2
EI(x) d
2Y(x)
dx2
= a
2
m(x)Y{x) (3.5)
qui doit être vérifiée dans le domaine et qui est soumise aux conditions limites homogènes.
La formulation générale du problème aux valeurs propres peut s'écrire sous la forme
suivante :
(3.6)
où X est un paramètre et L, M sont des opérateurs différentiels linéaires et homogènes. Les
conditions aux limites sont exprimées sous la forme :
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(3.7)
où Bt et ai sont des opérateurs linéaires et homogènes impliquant des dérivées tangentes et
/ ou normales à la frontière S du domaine D.
La solution du problème aux valeurs propres consiste à déterminer les valeurs de
À = G>2 pour lesquelles il existe des fonctions w non nulles satisfaisant l'équation
différentielle et les conditions aux limites.
Pour la poutre trapézoïdale d'épaisseur uniforme montrée dans la Figure 3-1, les propriétés
d'inertie sont données par :
4
L
(3.8)
m(x) = mc
L
(3.9)
où /0 et m0 sont le moment d'inertie et la masse par unité de longueur à l'encastrement.
L'équation différentielle du problème aux valeurs propres correspondant se réduit à :
d4Y(x)
dx4
2 1 -
d3Y(x) mh
L - * 1 -
dx3 EL (3.10)
La forme différentielle de l'équation (3.10) avec les conditions aux limites constitue le
problème aux valeurs propres pour le cas étudié.
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Le problème initial est donc réduit à un problème ordinaire de minimisation d'une fonction
à n variables :
(3.11)
Nous avons par conséquent n conditions nécessaires
dR/dar=o r=l,2 (3.12)
avec:
ÔR D(ôN/õar ) - N(dD/ôar )
da.
ON N ÔD
da, D õa.
où N et D dénotent le numérateur et le dénominateur du rapport de Rayleigh
respectivement.
On peut écrire le problème aux valeurs propres en appliquant les conditions aux frontières.
avec :
(3.13)
(3.14)
p(x)&2(x)dx
O(0) = 0 GJ(x)
où Ri®) est le quotient de Rayleigh du système.
d&(x)
dx
= 0
x-l.
Employons l'analogie avec l'axe dans la torsion, on conclut à l'équation
L\m(x)Y2(x)dx
Pour ce développement, exprimons le rapport de Rayleigh sous la forme
T
Et si nous posons :
• (N) A
mm — = AKDJ
Nous obtenons un système de n équations algébriques linéaires et homogènes :
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(3.15)
(3.16)
ÔN ÕD
A = 0 r=l,2,-~,n (
ôar ôar
Ce système définit un problème aux valeurs propres pour un système à n degrés de liberté.
Pour le problème des vibrations latérales d'une poutre, nous avons :
ou :
dx
dx2
(3.18)
D = t)m(x)Y2(x)dx = t)m(xí±a dx. (3.19)
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Par conséquent;
ÔN
Et
Ôûj ;=1 o u"j <=1 Õ
Si nous définissons les coefficients de rigidité généralisés par ;
L
ki} = \El{x)<fXx)<fs{x)dx = kfi (3.20)
0
Et les masses généralisées par :
jj (x)dx = mp (3.21)
0
On aboutit aux équations suivantes :
Q r = l,2,-,n (3.22)
7=1
L'équation (3.22), connue comme équation de Galerkin, est reconnue comme
représentation du degré du problème de valeurs propres lié à un système discret de n degrés
de liberté. Elle peut être écrite sous la forme matricielle suivante :
ffi = AHa) (3.23)
où [&] et [m] sont les matrices symétriques de rigidité et de masse d'ordrenxn,
respectivement.
La question demeure quant à la façon dont les valeurs propres et les vecteurs
propres calculés se relient aux valeurs réelles et doivent satisfaire XS<X2<--- et
A, <A2<---<An respectivement. Puis, en supposant que les fonctions admissibles
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$AX\A(X\"'>$nix) s o n t d lun ensemble complet, ce qui implique que la différence entre la
solution approximative et la solution réelle peut être rendue aussi petite que désirée en
augmentant simplement n dans l'équation (2.1).
Nous concluons que la solution calculée du problème de valeurs propres doit
approcher de la solution réelle lorsque n —>• QO . En employant seulement n fonctions ^ (JC)
en série de l'équation (2.1), au lieu d'un nombre infini de fonctions, nous réduisons
essentiellement le système continu ayant un nombre infini de degrés de liberté à un système
discret avec n degrés de liberté. Ces discrétisations et truncations sont équivalentes au
rapport à des limites évoluées, dans l'ensemble où les termes les plus élevés sont ignorés,
de sorte que les contraintes soient imposées dans le système.
a n + i = a n + 2 = - - . = (3.24)
Puisque les contraintes tendent à augmenter la rigidité du système, les valeurs
propres calculées tendent à être plus hautes que les valeurs propres réelles.
Ar>Âr r = l , 2 , - ,w (3.25)
Puisque les fonctions admissibles ^(x) appartiennent à un ensemble complet, les
erreurs devraient disparaître quand n —> oo. Dénotons les matrices masse et rigidité
correspondant en série à n termes de l'équation (2.1) par [m] et [kf respectivement. De
même, dénotons les valeurs propres calculées correspondantes parA'"'(r = 1,2, •••,«). En
ajoutant une limite à la série de l'équation (3.24) pour un nombre total n + \ de limites,
nous obtenons les matrices masse et rigidité [m] et[k] , respectivement. Les valeurs
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propres calculées A "^+1' (r = 1,2, • •-,« + !) peuvent être arrangées pour satisfaire l'inégalité
^ < A ^ < • • • < A ^ . Les matrices masse et rigidité possèdent la propriété définie
par :
r i(n+i)
M -
n+l) _
x
x
X X
X
X
X X
Ce qui signifie que les matrices [wj et [&] sont obtenues en ajoutant une
rangée et une colonne aux matrices [mf et [kf , respectivement. La propriété montrée
par ces deux matrices peut être employée pour montrer que les valeurs propres calculées au
moyen de la méthode de Rayleigh-Ritz satisfont les mégalités, ce qui est connu comme
principe d'inclusion:
»+l (3.26)
En outre, si nous considérons des inégalités des matrices masse et rigidité; alors
nous concluons qu'avec l'augmentation de n, les valeurs propres calculées approchent les
valeurs propres réelles asymptotiquement d'en haut. Par conséquent, nous pouvons écrire;
(3.27)
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Xr,A("]
X,
x2
K
• - <
Figure 3-2: Les valeurs propres réelles Xr en fonction des différents modes des valeurs
propres calculées Jv"'.
Le problème est de choisir judicieusement la fonction génératrice Y(x), ce qui est
fait empiriquement [19], et qui demande de respecter les conditions aux limites et surtout
l'allure générale de la déformation. Dans le cas d'une poutre encastrée libre de section
variable, nous pourrions choisir comme fonctions de comparaison ^(x) de l'équation
(3.30), les fonctions caractéristiques "eigenfunctions" Yt(x) d'une poutre encastrée libre et
de section constante :
coshfîX+cosfiX (3.28)
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Où Bi représentent les valeurs caractéristiques ou propres "eigenvalues", et qui sont les
racines de l'équation transcendante :
cos BL cosh BL +1 = 0 (3.29)
Ces fonctions sont toutefois complexes et l'évaluation des coefficients ky et my se trouve
être très laborieuse.
Afin de réduire la complexité et le nombre des intégrales requises dans l'évaluation
des coefficients ky et my, nous pouvons utiliser des fonctions admissibles (au lieu de
fonction de comparaison) dans la fonction génératrice de !'équation (2.1). Les fonctions
admissibles ^ (x) choisies devront satisfaire au moins les conditions limites géométriques
et être différentiables au moins deux fois dans le domaine D.
Nous choisissons comme fonctions admissibles :
1 = 1,2. — ,» (3.30)à = 1-cos
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Nous remarquons que ces fonctions satisfont également les conditions naturelles. La
condition qui stipule en fait que l'effort tranchant à l'extrémité libre doit être nul, n'est
toutefois pas satisfaite. Nous mettons fin à ce développement en déduisant que la fonction
génératrice résultante constitue une très bonne approximation de la déformée dans sa forme
géométrique.
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3.2 Développement du modèle actif :
Dans le cas des pièces mécaniques complexes, où toutes les modifications
mentionnées dans la section (2.3) s'avèrent imparfaites, nous sommes amené au recours à
l'aspect des capteurs (ou déclencheurs piézoélectriques : Piezoelectric stack actuators).
L'équation de mouvement et les conditions de frontière pour la vibration
transversale d'une pièce en porte-à-faux d'épaisseur uniforme Figure 3-1 soumise à une
excitation basse et à un moment de flexion appliqués par le déclencheur, sont obtenues en
utilisant le principe de Hamilton [37]:
Õ2
ôx2
El ô
2w{xjj
Ôx2 ôt ôt ôx
Avec les conditions aux limites :
El ô
2w(x,t)
Ôx2 — til
ô3w{x,t)
Ôx"
= 0 (3.32)
x=L
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Contrôleur
f(x,t)
mÊÊÊÊÊÊÊËÊÈÈÊËÈËÊËËËËËËÊÊmmm
K
h
Figure 3-3: Modèle de la pièce.
Supposons que le déclencheur est collé parfaitement sur la poutre, la distribution
induite du moment M(x,t) entre le déclencheur et la surface de la pièce peut être calculée
par l'hypothèse de Kirchoff. La contrainte induite par le déclencheur quand une tension de
commande V(x, t) est appliquée est donnée par [38, 39]:
(3.33)
Cette contrainte induite s crée une contrainte longitudinale e, en raison de l'équilibre des
forces. En résolvant l'équilibre des forces, nous obtenons la contrainte longitudinale :
Ep Ap
Eb Ah + EPAF eP.
(3.34)
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Le moment de flexion M, produit par le déclencheur de piézo-céramique, peut être calculé
des équations (3.33) et (3.34) dans le cas de l'équilibre des forces dans la direction axiale :
^ y e i í ^ - + hb-Da) (3.35)
Où Da est l'axe neutre de la section A - A donné par :
D = Ebhlwb + EPh2pwp + Ephbhpwp
En substituant les équations (3.33), (3.34) et (3.36) dans l'équation (3.35) nous obtenons :
M = C0V(x,t), (3.37)
Où
Ebhbwb+EPhpwp
(3.38)
3.2.1 Méthode de Bemoulli-Euler :
En assumant le modèle de Bemoulli-Euler pour la pièce d'épaisseur uniforme;
A4 2
Tk=\\y pAAAdx + \\'y PliABdx (3.39)
o
. 2
> dx (3.40)
où, (EI)A est la rigidité en flexion effective de la section A et {EI)B est la rigidité en
flexion de la section B. Les variables pA,pB et AA et AB sont les densités de masse et les
sections appropriées. Celles-ci sont données par l'équation suivante:
wphp+wbhb
PB =Pb
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AB = wbhb
(El)A=Ef Et 12
(FA -
(El)A"y+cV(x,t)+pAAAy =
(El)B"y+pAABy = O lA<x<L
(El)A'y+cV(x,t)\
*=>A
(Ei)By
x=L
y
(EI)B
(EI)B
y
y
= o
x=L
.=o
x=L
hh
—L
a
 2
(3.
(3.41)
Par la substitution de l'équation (3.41) dans l'équation (3.40) et la conservation de
l'énergie dans le principe de Hamilton, l'équation du mouvement de la déflexion
transversale y{x,t) et les conditions aux limites sont obtenues comme suit :
Puisque le déclencheur piézo-céramique est uniforme sur toute sa longueur, la
tension de voltage V(x, t) peut être remplacée par V(t).
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En introduisant la nieme coordonnée modale <?,-(/), la nieme fonction de forme modale
est^j-A\ Pour la section A, et la nieme fonction de forme modale est $B\ Pour la section B et
en utilisant la méthode d'addition de mode, la déflexion transversale y(x, î) est réécrite
comme suit:
1=1
IA<x<L
1=1
(3.42)
En substituant l'équation (3.42) dans les équations (3.39) et (3.40) et en appliquant
l'équation de Lagrange, une équation différentielle ordinaire découplée pour la pièce en
porte-à-faux est dérivée comme suit:
.q, + ú)fqi= p^J-^r^ (3.43)
i 0 V
<3
-
44)
i 0
q^l^q^mfq^a, V(t) (3.45)
Où 2£,(ûi qt est ajouté pour améliorer l'exactitude du modèle défini auparavant de la pièce
(poutre). La variable Bli est le rapport d'amortissement du nieme mode et /, est donnée par:
pAAAdx + )(^J pB AH dx (3.46)
Prenons par exemple deux modes i = 1,2 ;
Pour i = 1 => qx + 2£, Ú)X qx + (Ù\ qx = a, V(t)
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r.
Xi
X2
*
X3
X4
x2 = qx
*
X2
Pour i = 2
x4 =q2=>
0
0
=qi= -2 & cox qx-e>\qx +ax V(t)
)XX2- Ú)X x, + a, V(t)
<^ 2 Û)2 ^2 + <»2 g 2 = a 2
=q2= X4 - a>\ x3 +a2 V(t)
0
0
0
0
0
0
0
1
X,
x2
x3
X4_
0
a,
0
a2
V{t)
x = Ax+
Nous déduisons l'équation d'état du système par l'équation (3.48);
Avec :
e
x : L'équation d'état;
A : Matrice d'état du système;
x : Vecteur d'état;
B : Matrice de contrôle;
u : Vecteur de contrôle.
(3.47)
(3.48)
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CHAPITRE 4
ETUDE NUMERIQUE ET EXPERIMENTALE
Dans ce chapitre, nous nous intéressons à la résolution numérique par la
modélisation et la simulation de la méthode de Rayleigh-Ritz en utilisant l'interface du
logiciel de calcul numérique MATLAB . À cette fin, nous exploitons aussi le logiciel de
simulation numérique ABAQUS® afin de valider les résultats obtenus, et en dernier lieu, la
validation au moyen de l'expérimentation dans la détermination des premières fréquences
propres des trois pièces avec différentes épaisseurs utilisées dans cette étude (Tableau 4-).
Une première optimisation de trois pièces en alliage d'aluminium 6061-T6-T651 est
utilisée pour montrer l'effet de l'épaisseur de chaque pièce sur la réponse fréquentielle, afin
de mieux choisir l'épaisseur adéquate à notre application.
Les dimensions réelles des trois pièces fabriquées sont mentionnées dans le Tableau
4-. Les propriétés de l'alliage d'aluminium 6061-T6-T651 sont illustrées dans le Tableau
4-.
Pièce numéro 1 Pièce numéro 2
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Pièce numéro 3
Longueur L (mm) 180.00 180.00
Largeur b (mm)
Largeur bO (mm)
Epaisseur h (mm)
100.02 102.8446
189.02 191.4906
6.2650 12.93000
Tableau 4-1 : Dimensionnement réel des trois pièces.
180
102.2350
189.1538
25.92
i 1 Pound 1pouce2 =6894.76 iV/'m2
Charge de rupture limite
I0001b/po2
Limite élastique 1000lb/po2
Allongement sur 2 po spécimen
de 1/16" d'épaisseur %
Dureté Brunelî charge 500 kg 10
mm
Résistance limite au cisaillement
; 1000 Ib/po2
Module d'élasticité E (Mpa)
Coefficient de poisson
Masse volumique
Alliage et condition
6061-T6-T651
45
40
12
95
30
68.5 e 9
0.33
2700 kg/m3
Tableau 4-2: Propriétés d'alliage utilisé.
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4.1 Modélisation analytique :
Nous avons modélisé la méthode de Rayleigh-Ritz afin de déterminer les
premières fréquences propres de nos trois pièces en utilisant l'interface du logiciel de
simulation numérique MATLAB®. Les tableaux et les figures suivants représentent les
réponses fréquentielles des trois pièces. Les résultats obtenus sont d'ordre fréquentiel afin
de détecter et d'améliorer la fréquence de résonance et de masse pour montrer la réduction
du poids des pièces utilisées lors de cette étude. Nous constatons alors que chaque étude
fréquentielle est indispensable lors de la conception des pièces mécaniques. Dans notre
étude, il y a une relation proportionnelle entre l'épaisseur et la réponse fréquentielle.
Notons que mo=phbo et Io-b0 h3/l2. À partir de l'équation (3.16) du rapport
de Rayleigh, on constate que le numérateur de l'équation (3.17) des valeurs propres
calculées A, dépend de /i3; par contre le dénominateur dépend de h. Ces équations
mathématiques nous permettent de dire que la valeur de la fréquence naturelle w dépend
directement de la valeur de l'épaisseur h donnée dans les tableaux (3 à 5).
: Numéro du mode
1
; 2
i J
4
! Fréquence en Hertz
i 187.31
1046.1
! 2838.5
| 5818.3
Tableau 4-1 : Réponse fréquentielle de la première pièce.
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N
•e
6000
5000
4000
Méthode analytique (Rayleigh-Ritz)
T3
Í 3000
<D
(DO
1000
1.5 2 2.5 3
Numéro de mode
3.5
Figure 4-1 : Réponse fréquentielle de la première pièce.
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í Numéro du mode j Fréquence en Hertz
1
2
3
4
386.88
2160.7
5862.9
12018
Tableau 4-2: Réponse fréquentielle de la deuxième pièce.
14000 — ™
Méthode analytique (Rayleigh-Riîz)
12000 i
"g 10000:
X
xi
0)O)
0)
0)
o
a>
8000 ;
6000
4000
2000"
1.5 2.5
Numéro de mode
3.5
Figure 4-2 : Réponse fréquentielle de la deuxième pièce.
44
! Numero du mode
! l
i 2
3
! 4
I Fréquence en Hertz
! 775.56 ;
\ 4331.4 ;
i 11753 ;
! 24091 \
Tableau 4-3 : Réponse fréquentielle de la troisième pièce.
x 10 Méthode analytique
1.5 2 2.5 3
Numéro de mode
Figure 4-3 : Réponse fréquentielle de la troisième pièce.
45
4.2 Simulation numérique :
Nous exploitons également le logiciel de simulation numérique ABAQUS pour
compléter et valider les résultats obtenus à partir du modèle analytique développé en
employant F interface du logiciel MATLAB . Nous obtenons les réponses fréquentielles
illustrées par les tableaux et les figures ci-dessous.
Toute structure possède un certain nombre de fréquences et modes propres sous
sollicitations aléatoires; la réponse dynamique est une combinaison de ces modes, et il est à
noter que les modes de basses fréquences sont les modes les plus dominants. Dans cette
étude, nous nous intéressons en particulier au premier mode; ce dernier est considéré
comme le plus critique par rapport aux modes lui succédant. Sa réponse fréquentielle peut
coïncider avec la fréquence d'excitation de la route. Les résultats illustrés dans le Tableau
4-4 et la Figure 4-4 nous donnent une réponse fréquentieîle au voisinage de 187.85 Hz,
c'est la fréquence la plus adéquate à notre application (la fréquence d'excitation pour les
véhicules terrestres est autour de 2 à 20 Hz).
Par contre, les réponses fréquentielles du premier mode de la pièce 2 et 3 sont aux
voisinages de 390.79 Hz et de 778.46 Hz respectivement (Voir : Tableau 4-6 et Tableau
4-7).
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Numéro du
mode
1
2
3
4
Valeur propre
1.39307E+06
1.44042E+07
4.10510E+07
1.22974E+08
Fréquence en
Rad/s
1180.3
3795.3
6407.1
11089
Fréquence en
Cycles/s
187.85
604.04
1019.7
1764.9
Masse généralisée
8.53142E-02
6.47165E-02
7.14764E-02
3.79846E-02
Tableau 4-4 : Réponse des valeurs propres et la fréquence naturelle de la première pièce.
U foit=iL- tffcbüUc Li Wijgcnic du finisier íüsüe « [-1ST. Bî Kern U tear La frëqueiiM ±1 tkuxxêine made w2-éíW.04 IEcrtz
L> fiiqutiKe do çiíiriémç mod: wH-Vms R a s
Figure 4-4 : Réponse fréquentielle des quatre premiers modes de la première pièce.
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Mode Number
Figure 4-5: Réponse fréquentielle et de la valeur propre de la première pièce.
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Numéro du
mode
1
2
3
4
Valeur propre
6.02913E+06
5.83661E+07
1.72988E+08
4.81016E+08
Fréquence en
Rad/s
2455.4
7639.8
13152.
21932.
Fréquence en
Cycles/s
390.79
1215.9
2093.3
3490.6
Masse généralisée
0.18072
0.13533
0.15532
0.25037
Tableau 4-5 : Réponse des valeurs propres et la fréquence naturelle de la deuxième pièce.
Li MUIÎÎSK «ta juaaisï mte wl=3».7í BHÈ : .::.::arïfiii3r'k JEfùraBitm Lü KjLEEe Õ; dBaBiuc nu* «-I-1215-9 Uma
LcÏKSOJTÏÎtiïli!
La 6*çitrKç & quatrième &:*fl w
lû t : BUU1IJ)
Mb!in.!KM8
I»*: PART 1SJSL1'
Figure 4-6 : Réponse fréquentielle des quatre premiers modes de la deuxième pièce.
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Figure 4-7 : Réponse fréquentielle et de la valeur propre de la deuxième pièce.
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Numéro du
mode
1
2
3
4
Valeur propre
2.39237E+07
2.08608E+08
4.82119E+08
6.06561E+08
Fréquence en
Rad/s
4891.2
14443.
21957.
24628.
Fréquence en
Cycles/s
778.46
2298.7
3494.6
3919.7
Masse généralisée
0.36675
0.28495
0.49871
0.34380
Tableau 4-6 : Réponse des valeurs propres et la fréquence naturelle de la troisième pièce.
ï-e facteur cf&ibftlti La Siqrwuw <ta pceoiisr Kro* wl="!TS,4* Her» La ËéqueOi* du i3raii*tna lÉtíHfe W2-2Z9B.7 Hertz
La Wquente du qualniiDs tandis TÏ4-3S [9-7 Bute
Figure 4-8 : Réponse fréquentielle des quatre premiers modes de la troisième pièce.
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Figure 4-9 : Réponse fréquentielle et de la valeur propre de la troisième pièce.
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4.3 Validation expérimentale :
L'expérimentation est l'outil principal de validation de nos résultats obtenus à partir
de la résolution analytique de la pièce développée auparavant et exécutée à partir d'un
logiciel de simulation de calcul numérique avancé. Cette première expérimentation de la
pièce sera l'objet de référence et de crédibilité dans l'apprentissage des pièces mécaniques
complexes.
Notre problématique du phénomène de résonance vibratoire est la détection et la
correction de cette fréquence. Nous utilisons les instruments adéquats pour une
compréhension mathématique et un raisonnement physique approprié. La boucle de
connexion des trois instruments mentionnés ci-dessous est l'élément principal dans la
détection et la lecture des fréquences naturelles qui pourraient coïncider avec les fréquences
d'excitation. En outre, nous allons utiliser un analyseur de fréquence (Rockland® model
90665E DYNAMIC SIGNAL ANALYSER) pour analyser le signal en gamme de
fréquences; ce dernier est branché à un amplificateur (MEASURING AMPLIFIER type
2525) dans le but d'amplifier le signal de Faccéléromètre. Un accéléromètre (A 384
2213487 BRUL & KJAER®) et un marteau (DYTRAN® USA 5800B3 S/N 2527
acceleration compensated dynapulse INPULSE HAMMER) sont également utilisés.
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Marteau
••-, "ï Excitation
Accéléromètre
 :
•^ Réponse...
Figure 4-10 : Boucle de connexion des instruments.
L'exactitude de la réponse fréquentielle lors de l'expérimentation est très complexe
et coûteuse et dépend de plusieurs paramètres parmi lesquels le local, l'encastrement, les
propriétés de l'alliage utilisé par rapport à l'alliage simulé et l'état de surface de la
pièce...(etc.)- Nous avons veillé à avoir un encastrement fiable en utilisant une structure en
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acier et en renforçant celle-ci en appliquant une force de 250 [lb/po2] sur l'encastrement de
la pièce tel qu'illustré par la Figure 4-11.
Les résultats obtenus de la réponse fréquentielle du premier mode représentent les
valeurs les plus proches de celles obtenues par la méthode analytique et la simulation par
ABAQUS®.
Figure 4-11 : L'encastrement utilisé lors de l'expérimentation.
À cet égard, nous avons utilisé l'analyseur de fréquence EDX-2000A qui représente
l'instrument complet d'usage universel qui peut mesurer des signaux de moniteur, de disque
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et de processus de diverses sondes. L'évaluation des réponses en fréquences engendrées à
partir des pièces simples et complexes en utilisant cet analyseur est l'outil principal dans la
détection des fréquences de résonance. L'instrument commence à mesurer selon des
conditions préréglées et peut simultanément prélever des signaux dans 32 canaux à 100
[kHz]. Un disque intégré de grande capacité permet un stockage approximatif de 1.7 heures
de données pour les 32 canaux lors du prélèvement à 10 [kHz].
Les données traitées et enregistrées peuvent facilement être transférées dans cet
analyseur, ou différées à un PC. En outre, EDX-2000A permet l'enregistrement des mémos,
des messages vocaux, et la reproduction analogue des données enregistrées avec une carte
facultative de DA.
MEMORY RECORDER/ANALYZER
EDX-2OOOA
EDX-2OOOA
Figure 4-12: L'analyseur de fréquence EDX-2000A.
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Par manque d'accéléromètre adaptif à l'analyseur KYOWA®, nous avons opté pour
le premier type d'analyseur de fréquence ROCKLAND®.
L'utilisation des accéléromètres pendant la phase de notre expérience est essentielle,
car ils génèrent des amplitudes, des déplacements et des phases appropriés à la gamme de
fréquences engendrée à partir des pièces utilisées. On peut définir un accéléromètre comme
un capteur sismique linéaire qui produit une charge électrique proportionnelle à
l'accélération appliquée. Un modèle simple d'un accéléromètre est montré sur la Figure
4-13.
electrical O
output
"•housing
piezoelectric
element
frame
vibrating surface
Figure 4-13: Configuration schématique d'un accéléromètre.
Toute structure possède un certain nombre de fréquences et modes propres, sous
sollicitations aléatoires (comme utilisation sur route ou excitation par un bruit blanc tel
qu'illustré dans la Figure 4-14). La réponse dynamique est une combinaison de ces modes.
Il est à noter que les modes de basses fréquences sont les modes dominants ( w,, w2, w3, • • • )
[40,41].
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1.6* 10s 2*1 tf> £6*10*
La Séquence en Hz
Figure 4-14: Spectre artificiel du bruit blanc.
Le signal simulé prélevé est une rangée flottante de points qui est la somme d'un ou
de plusieurs sinusoïdes des amplitudes indiquées et d'une quantité d'une bande limitée
choisie du bruit blanc. Le composant du bruit est produit par un générateur de nombres
aléatoires avec une distribution d'amplitude (gaussienne) normale. Cette rangée de données
de bruit est obtenue par la racine carrée de la transformée de Fourier d'une fonction de filtre
passe-bas (lowpass) pour produire le spectre de bruit montré par la Figure 4-14.
Les figures (Figure 4-15, Figure 4-16 et Figure 4-17) sont les réponses
fréquentielles de la validation expérimentale de la pièce trapézoïdale à différentes
épaisseurs respectivement comme suit : (hx =1/4pouce, h2=\/2pouce et /z3=lpouce).
1.20E+01
1.00E+01
8.00E+00
6.00E+00
4.00E+00
2.00E+00
0,OOE+00
-2.00E+00
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Fréquence en fonction de l'amplitude de la pièce d'épaisseur t = Y* pouce
^JL Jt A
o.oo ;+oo 5.00E+02 1.00E+03 1.50E+03 2.00E+03 2,50 E+03
Fréquence en Hertz
Échelle logarithmique
1.20E+01
1.00E+01
8.00E+00
6.00E+00
4.00E+00
2.00E+00
0.00E+O0
1,00
-2.00E+00
1+00 1.00E+01 1.00E+02 1.00E+03 1,00 L+04
Figure 4-15 : Réponse expérimentale de la première pièce.
9.00E+00
8.00E+00
7.00E+I
1,00E+
0,00E+00
0,00
-1.00E+00
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Fréquence en fonction de l'amplitude de la pièce d'épaisseur t = % pouce
1.00E+03 2.00E+03 3.00E+03 4.00E+03 5.00E+03 6,00 Í+
Fréquence en Hertz
Échelle logarithmique
9.00E+00
8.00E+00
l+M
Figure 4-16 : Réponse expérimentale de la deuxième pièce.
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1.20E+01
1.00E+01
8.00E+00
1
H.
6.00E+00
4.00E+00
2.00E+00
0,O0E+00
0,00
-2.00E+00
Fréquence en fonction de la pièce d'épaisseur t = 1 pouce
•+00 1.00E+03
-•;•» •. • ; * -•-'•- '' '
2.00E+03 3.00E+03 4.00E+03 5.00E+03 6,00
Fréquence en Herz
Échelle logarithmique
1.20E+01
1.00E+01
8.00E+00
6.00E+00
4,00E+00
2.00E+00
O.OOE+00 -
1,00
-2.00E+00
Figure 4-17 : Réponse expérimentale de la troisième pièce.
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4.4 Comparaison des résultats :
À partir de la résolution fréquentielle des trois méthodes pour les trois pièces à
différentes épaisseurs, nous obtenons les résultats illustrés dans les tableaux et les figures
suivants.
La puissance de la méthode analytique de Rayleigh-Ritz réside dans le choix de la
fonction admissible. C'est une méthode approximative très précise dans la détermination
des premières fréquences propres. La méthode de simulation numérique par le logiciel de
calcul numérique ABAQUS® représente un outil efficace pour des pièces complexes; par
contre, la méthode expérimentale est complexe et coûteuse.
Les résultats de la réponse fréquentielle illustrés dans les tableaux (Tableau 4-7,
Tableau 4-8 et Tableau 4-9) et schématisés dans les figures (Figure 4-18, Figure 4-19 et
Figure 4-20) sont satisfaisants et semblables, en particulier pour le premier mode; par
contre, la validation expérimentale de la réponse fréquentielle de la deuxième et la
troisième pièce donne une variation de l'ordre de 18.6 % et de 47.5 % respectivement.
Nous constatons que l'exactitude de la réponse fréquentielle lors de
l'expérimentation dépend de plusieurs paramètres parmi lesquels le local, l'encastrement,
les propriétés de l'alliage utilisé par rapport à l'alliage simulé et l'état de surface de la pièce
...(etc.).
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Numéro du mode Méthode
simulation
(ABAQUS)
Méthode
analytique
(MATLAB)
1 187.85 187.31
2
3
604.04
1019.7
1046
2838.5
4 1764.9 5818.3
Méthode
expérimentale
150
5901020
1170
Tableau 4-7 : Réponse fréquentielle des trois méthodes de la première pièce.
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Figure 4-18: Réponse fréquentielle des trois méthodes de la première pièce.
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Numéro du mode Méthode Méthode
simulation analytique
(ABAQUS) (MATLAB)
Méthode
expérimentale
1 390.79 386.88 200
2 1215.9 2160.7
3 2093.3 5862.9
4 3490.6 12018
1880
2030
2073
Tableau 4-8 : Réponse fréquentielle des trois méthodes de la deuxième pièce.
14000
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Figure 4-19 : Réponse fréquentielle des trois méthodes de la deuxième pièce.
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Numéro du mode
1
| 2
3
4
Méthode
simulation
(ABAQUS)
778.46
2298.7
3494.6
3919.7
Méthode
analytique
(MATLAB)
775.56
4331.4
11753
24091
Méthode
expérimentale
300
900
3880
4480
Tableau 4-9 : Réponse fréquentielle des trois méthodes de la troisième pièce.
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Figure 4-20 : Réponse fréquentielle des trois méthodes de la troisième pièce.
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66
CHAPITRE 5
DEVELOPPEMENT ET OPTIMISATION DE LA PIECE
5.1 Optimisation de la structure de la pièce :
L'optimisation de la pièce en utilisant la méthode ESO basée sur la charge statique
est le moyen efficace pour arriver à une géométrie optimale appropriée, en prenant en
considération les caractéristiques dynamiques telles que la concentration des contraintes de
chaque forme d'optimisation. Dans ce contexte, nous appliquons une force statique d'une
valeur de 1200 N comme montré sur la Figure 5-1.
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•••••••. L
• • • • • v
F=120(W
Figure 5-1 : Application de la force.
Le logiciel de simulation numérique nous génère la distribution de contrainte de
Von-Mises le long de la pièce comme illustré ci-après dans la figure suivante.
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Figure 5-2: Distribution nodale de la contrainte de Von-Mises le long de la pièce.
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En se servant de la distribution de la contrainte de Von-Mises de la Figure 5-2 et en
utilisant la méthode d'optimisation ESO basée sur l'effort nous proposons trois processus
d'optimisation comme montré sur la Figure 5-3.
RR = 0.59
RR = 0A25
Figure 5-3: Rapport de rejet pour différents processus d'optimisation.
Nous avons développé une interface sur le logiciel de simulation numérique
MATLABR et ceci dans le cadre de l'optimisation de la pièce en tenant compte du
comportement dynamique et en nous basant sur la méthode ESO. Cette interface s'exécute
avec la réponse de la distribution de la contrainte élémentaire de Von-Mises. Par la suite,
nous localisons les geometries à optimiser en nous basant sur une limite du rapport de rejet
d'optimisation. Nous schématisons cette première démarche des différents processus
d'optimisation en fonction du rapport de rejet représenté par la Figure 5-4 et la Figure 5-5.
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Figure 5-4: Intervalle de la limite du rapport de rejet d'optimisation RR.
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Figure 5-5: Contrainte élémentaire de Von-Mises en fonction du rapport de rejet.
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5.1.1 Premier processus d'optimisation :
Nous commençons à optimiser la structure de la pièce en utilisant le rapport de rejet
minimal correspondant au rapport de la contrainte de Von-Mises minimale par rapport à la
contrainte de Von-Mises maximale et qui est égale dans notre cas à la valeur RR = 0.018.
Max: -t-l.jB39e+DS
u: PAH.T-1-1J.7
MSlU
Elfcirft: PAH.T-1-1JS3
e: 34
Géométrie du premier
processus d'optimisation
L'iléSfiU
O 11
Utensil!
50,00 K
llllllHl-
:0,00
aro cio
Distance X coordinate along path 'Path-1'
Figure 5-6 : Premier processus d'optimisation.
73
5.1.2 Deuxième et troisième processus d'optimisation :
Dans le deuxième et le troisième processus d'optimisation, nous traitons trois
formes d'optimisation (cercle, ellipse et carré) afin de mieux choisir la forme la moins
sollicitée.
S, Mises
(Avg: 75%)
+1.80Se+0S
+1.6ú2e+0S
]~ +1.515e+08
+1.3óSe+0S
+1.222e+08
+1.075e+08
+9.2S5e+07
+ 7.81Se+07
+<5.352e+Q7
+4.SSâe+07
+3.419e+07
+1.9536+07
+4.S62e+0<S
Max: +1.808e+08
Elem: PART-1-1.1Ú81
Node: 3089
Min: +4.862e+0â
Elem: PART-1-1.1058
Node: 22
Première forme de la géométrie du
deuxième processus d'optimisation
RR= 0.425
Première forme de la géométrie du
troisième processus d'optimisation
RR=0.59
La ZJ33&JË- de- la cotttsraicie
Figure 5-7 : Deuxième et troisième processus d'optimisation de la première forme.
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(Avg; 75%)
ni PART-1-1J22
îfeifc: U
Deuxième forme de la géométrie du
deuxième processus d'optimisation
RR= 0.425
Deuxième forme de la géométrie du
troisième processus d'optimisation
RR= 0.59
1» lira de li oaaúa:
•
Figure 5-8 : Deuxième et troisième processus d'optimisation de la deuxième forme.
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Figure 5-9 : Deuxième et troisième processus d'optimisation de la troisième forme.
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5.1.3 Étude de la concentration de contrainte :
La forme de la géométrie du deuxième et troisième processus d'optimisation de la
pièce entraîne des perturbations importantes dans la répartition des contraintes de Von-
Mises selon les chemins (A, B et C) représentés dans les figures suivantes :
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Figure 5-10 : Distribution de la contrainte nodale de Von-Mises selon le chemin A.
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Figure 5-11 : Distribution de la contrainte nodale de Von-Mises selon le chemin B.
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Figure 5-12 : Distribution de la contrainte nodale de Von-Mises selon le chemin C.
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Nous traitons le deuxième et le troisième processus d'optimisation pour chaque
forme en considérant les chemins de la distribution de la contrainte de Von-Mises pour une
étude détaillée de la concentration de la contrainte élémentaire de Von-Mises. Le
phénomène est similaire à celui qui affecte un liquide s'écoulant dans un canal dont la
section change brusquement, une forte turbulence se produit à l'endroit du changement de
la section. Le rapport entre la valeur de lajzeatrainte réelle maximale agissant au niveau de
la section réduite et celle de la contrainte nominale qui agirait uniformément au niveau de
la même section est appelé facteur de concentration de contrainte Kt :
K, = Contrainte maximale / Contrainte nominale à la section réduite (5.1)
Limite élastique
d'alliage d'aluminium
6061-T6-T651
o-,,=275.7904e + 09
Contrainte élémentaire
maximale selon le chemin 1
du deuxième processus
d'optimisation avec
RR= 0.425
Contrainte élémentaire
maximale selon le chemin 2
du troisième processus
d'optimisation avec
RR= 0.59
Première forme
d'optimisation (cercle)
Deuxième forme
; d'optimisation (ellipse)
Troisième forme
d'optimisation (carré)
: <Tmisei(llll) = l
•
;
 <x_(800) = l
! <7_(683) = 1
66892e
.43858e
4
+
+
' Uo
08
08
mises
mises
i m lives
(240) = 1
(718) = 2
(1138) = 1
81487e
15305e
.73606 e
+ 08
+ 08
+ 08
Tableau 5-1 : Contrainte maximale de Von-Mises des trois formes selon les trois chemins.
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Limite élastique
d'alliage d'aluminium
6061-T6-T651
a = 275.7904e + 09
Contrainte élémentaire
minimale selon le chemin 1
du deuxième processus
d'optimisation avec
RR= 0.425
Contrainte élémentaire
minimale selon le chemin 2
du troisième processus
d'optimisation avec
RR= 0.59
Première forme
d'optimisation (cercle) crmises (942) = 1.18973 e+ 07 mirej (972) = 3.53012e+ 07
Deuxième forme
d'optimisation (ellipse) = 1.34959 e + 07 * , (773) = 3.42207e + 07
Troisième forme
d'optimisation (carré) = 1.05384e+ 07 j amises(548) = 3.13415e + 07
Tableau 5-2 : Contrainte minimale de Von-Mises des trois formes selon les trois chemins.
Tous les facteurs Kt fournis dans les ouvrages de référence sont rigoureusement
exacts, pour peu que le comportement du matériau demeure dans le domaine élastique. Dès
qu'une déformation permanente se produit c'est-à-dire lorsque la valeur de <rmax atteint
celle de la limite d'écoulement, la géométrie de la perforation se trouve modifiée, et la
contrainte n'est plus répartie de la même façon, puisqu'elle ne peut pas dépasser la
contrainte d'écoulement du matériau (pour un matériau élastique parfaitement plastique).
5.1.4 Choix de la pièce optimisée :
Nous pouvons alors déduire que plus le rayon de courbure est faible, plus la
discontinuité donne naissance à des concentrations de contraintes élevées. Cela nous amène
à opter pour la troisième forme d'optimisation. Avec le logiciel de simulation numérique
ABAQUS , nous obtenons les résultats des réponses fréquentielles représentés par la
Figure 5-13 à la Figure 5-16 et la distribution des déplacements par la Figure 5-17.
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Numéro du
mode
1
2
3
4
Valeur propre
i 1.55598E+06
j 1.67344E+07
3.49345E+07
1.20600E+08
Fréquence en
Rad/s
1247.4
4090.8
5910.5
10982.
Fréquence en
Cycles/s
198.53
651.07
940.69
1747.8
Masse généralisée
6.00558E-02
5.64993E-02
5.60987E-02
3.52964E-02
Tableau 5-3 : Réponse en fréquence naturelle.
Le fai(sur<r**h*1fe
c tJéfemiaio
•H.BWtoflî
La EfcéipnKS i l premisr mods wl-1 S8.53 fierte
Li fietnaífelells
•1
L* fitqwnw ik assoùntrinaîs BS^S I .W Hsfa
Le facteur if faadfc
de déibcrostic
+1.300C-02 La B*jutDce dn ttoiBtms mods w3=WO.«9 Hertz
JU ËiqtBiKS (la ijiBtriême nMâc w4-l W7.8 H cru
Figure 5-13 : Réponse fréquentielle des quatre premiers modes de la pièce optimisée.
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O.US Premier mode
V, US Dcaxièmc mode
Figure 5-14 : Réponse fréquentielle des quatre premiers modes de la pièce optimisée selon
l'axe z (3).
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Figure 5-15 : Réponse fréquentielle et la valeur propre de la pièce optimisée.
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Fréquence en fonction de l'amplitude dela pièce optimisée d'épaisseur t = Y* pouce
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Figure 5-16 : Réponse fréquentielle expérimentale de la pièce optimisée.
85
Ü. IB
'ÍSMe-01
• -1.3£Le-C3
• -2.J«2e-tt3
- t - -.-|,i»S3e-03
• -5,<MHe-03
-á.755e-B3
_ -S.ia6B-03
I - •S.íSíe-OS
•1.SSÎC-B2
•l.íl(ie-(B
• -LÍSleUl
• -1.4SS6-0S
• -IMle-m
M œ •M.SSiís-IST
Nttfe! PART-1-US34
\TiTi: -!JS21fi-ft2
NKtei PART-1-li
2
Figure 5-17 : Distribution du déplacement de la pièce optimisée.
Le Tableau 5-4 montre la différence entre la réponse fréquentielle et la masse
totale de la pièce à l'état initial (pièce 1) et l'état optimisé (pièce 2). Les résultats illustrés
dans ce tableau démontrent une augmentation de la réponse fréquentielle et une réduction
de 18 % de la masse totale de la pièce à son état initial.
Numéro du
mode
1
2
3
i 4
Masse totale
(Kg)
Pièce1
fréquence
(Hertz)
187.85
604.04
1019.7
1764.9
0.4369304
Pièce 2
Fréquence
(Hertz)
198.53
651.07
940.69
1747.8
0.3624814
Masse
generalised
8.53142E-02
6.47165E-02
7.14764E-02
3.79846E-02
Réduction
Masse
généralisée 2
6.00558b-02
5.64993fc-02
5.60~987E-02
3.52964^-02
de 18%
Tableau 5-4 : Réponse fréquentielle et la masse généralisée de la structure de la pièce
avant et après l'optimisation.
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5.2 Analyse de l'effet des déclencheurs piézoélectriques :
Lors du chapitre 3, nous avons développé l'équation d'état (3.18) en utilisant la
méthode de Bernoulli-Euler.
Cette équation est représentée sous la forme suivante :
x=Ax+Bu
avec :
x =
•
Xi
X2
•
X 4 _
A
0
co\
0
0
1
- 2 # , Û > ,
0
0
0
0
0
-col
0
0
1
-2£
(5.2)
0
ax
0
* i ~
x2
x3
_X4_
;u = V(t)
Pour l'équation d'observation, on choisit comme sortie la somme des deux modes:
(5.3)
y=Cx+Du
^ = X,+X3=[l 0 (5.4)
y : Vecteur d'observation (équation de sortie).
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Les paramètres du système :
wl=1247.4;
zl=.0045; kl=-456.619;
w2=4090.8;
z2=.0045; k2=l52.346.
Gain piézo-constant:
v_gain=19.8; c=0.000553838.
Modèle du système en espace d'état:
A=[0 1 0 0;-wlA2 -2*zl*wl 0 0;0 0 0
B=[O;c*v_gain*kl ;0;c*v_gain*k2];
C=[l 0 1 0];
D=[0].
0 -w2A2 -2*z2*w2];
x=Ax+Bu
y=Cx+Du
y
• >
Espace d'état
Figure 5-18 : Schéma fonctionnel du modèle dynamique.
5.2.1 Fonction de transfert en boucle ouverte :
DEN(s)
, x _ det(.y/ - A + B C)-det(s 1-A)
^ ~ d t ( / ^ )
(5.5)
(5.6)
L'utilisation du programme avec MATLAB® nous génère les résultats et les
analyses suivants :
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Numérateur de la fonction de transfert :
0 0 0,021931984898401 0,046545627134037 1852,6056959629059
Dénominateur de la fonction de transfert :
1 4,244543100000001 168943,1636031095 113500,26988871823
715042560,9039646
Alors la fonction de transfert s'écrit comme suit :
0s4+0s3 + 0.0219319s2 +0.0465465 + 1852.6056G(s) =
s4 +4.2445s3+1.68943*10V+1.135*105 s + 7.1504*108
Les pôles et les zéros de ce système sont obtenus comme suit:
Pour i=2 : nous obtenons quatre pôles et deux zéros.
La fonction de transfert s'écrit sous la forme :
G(s)=k
Avec:
£=-3.3367.
px =-0,2965977 + 65,90993265179654Í ;
p2 =-0,2965977 - 65,90993265179654Í ;
p3 =-1,82567385 + 405,7011922130418i ;
p, =-1,82567385 -405,7011922130418Í.
z, =-1,061135774998262+ 290,63615193466535i ;
z,=-1,061135774998262-290,63615193466535L
89
ZONE DE
STABILITÉ
-400-
-500 -400 -300 -200 -100 0 100 200 300 400 500
Real Part
Figure 5-19 : Étude de stabilité du système.
D'après nos résultats, nous constatons que notre système est stable. En déplaçant la
partie réelle des pôles du système vers une plus grande valeur négative, l'objectif d'un
temps de stabilisation plus rapide peut être atteint.
5.2.2 Étude de stabilité par le critère de Nyquist :
D'après la Figure 5-20, notre système est stable car il n'enveloppe pas le point (-1, jO).
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Figure 5-20 : Digramme de Nyquist du système.
Le Tableau 5-5 représente la résolution fréquentielle de notre pièce à son état
optimisé par le logiciel de simulation numérique ABAQUS®.
Numéro du
mode
; i
: 2
\ 3
1 4
: Valeur propre
: 1.55598E+06
; 1.67344E+07
3.49345E+07
\ 1.20600E+08
i Fréquence en
1 Rad/S
| 1247.4
\ 4090.8
! 5910.5
| 10982.
\ Fréquence en
Cycles/Temp
: 198.53
! 651.07
! 940.69
! 1747.8
Tableau 5-5 : les caractéristiques de la réponse fréquentielles de la pièce après
l'optimisation.
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À partir des deux premiers modes de la réponse fréquentielle, l'utilisation du
diagramme de Bode nous servira à dégager les amplitudes de notre nouveau système de la
Figure 5-22 pour le comparer à celui réalisé sans l'utilisation de piézoélectrique. Nous
obtenons un déplacement maximal de 0.0162 mètres comme illustré par la Figure 5-21 .
• -l . îSle-03
-2.?«îe-03
-.l,B53e-03
6JSSem
-S.Mv-tSS
IMltfti
-l.ïl<ie-03
1.Î51É-02
-1.4SfiË-O2
-LSSe-IK
Moa
-
PART-1-11SS4
Kotte; Pê
2
Figure 5-21 : La distribution de la déformation le long de la pièce.
5.2.3 Diagramme de Bode :
Le diagramme de Bode d'un système de réponse fréquentielle H(JCD) est composé
de deux tracés :
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> Le gain (ou amplitude) en décibels (dB). Sa valeur est calculée à partir de
> La phase en degré est donnée par arg(i/(/<»)) .
L'échelle des pulsations est logarithmique et exprimée en (radian par seconde).
Cette échelle logarithmique permet un tracé très lisible, car elle est composée
majoritairement de tronçons linéaires.
-50
m -100 -
20
•D
£
CDif)
-150
-200
180
90
0
-90
-180
10
Bode Dag ram
-
J
-
10 10
Frequency (rad/sec)
10
Figure 5-22 : Diagramme de Bode du système.
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5.2.4 Test de contrôlabilité et d'observabilité :
> Test de contrôlabilité :
Un système est contrôlable si on peut, sur une durée finie, modifier toutes les
composantes du vecteur d'état X(t) par un signal de commande u(t) en vue d'obtenir un état
X(tf) à partir d'un état initial X(tj).
Q = [B A B A 2 B ••• Ak~xB\
Le système est contrôlable et observable si det(<g) * 0 et det (N) ^ 0 .
Dans notre cas : Q = [B AB A2B A3B]
Après simulation sous MATLAB® on obtient:
0 -5.00728 2.97029 21750.90192
-5.00728 2.97029 21750.901925 -25806.11512
Q
~ 0 1.67062 -6.10003 -274957.25256
1.67062 -6.10003 -274957.25256 2008010.39123
det(Q)= 1797081113633,9075
> Test d 'observabilité :
Un système est observable s'il est possible de retrouver son état initial X(ti) à partir
de l'observation de son entrée u(t) et de sa sortie y(t), sur un intervalle de temps fini.
N = [c' A'C' A/2C ••• A'^C
Dans notre cas : N = [C A'C1 AI2C' AI3C'\
1 o -4344.20719 2576.96372
0 1 -0.59319 -4343.85531
1 0 -164596.79044 601000.11223
0 1 -3.65134 -164583.4581
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det(Aí)*O =25680640357,137016
Avec cette section où nous avons utilisé les déclencheurs piézoélectriques, nous
venons de compléter l'étude du système.
CHAPITRE 6
ÉTUDE D'UNE PIÈCE COMPLEXE RÉELLE
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CHAPITRE 6
ETUDE D'UNE PIECE COMPLEXE REELLE
Dans la majorité des véhicules aujourd'hui, la suspension comporte deux bras
triangulaires, un bras supérieur et un bras inférieur qui constituent l'appui principal de la
roue. La base des triangles est articulée sur le châssis et leurs sommets sont montés sur les
rotules supérieure et inférieure. Le pivot de fusée (avec la fusée qui porte les roulements et
la roue) est fixé entre ces rotules. Cette disposition permet aux roues de se déplacer aussi
bien verticalement, pour suivre le profil de la route, que de gauche à droite pendant les
braquages, tout en restant à la position voulue entre la route et l'auto. Un ressort et un
amortisseur, installés entre le châssis et le bras inférieur (voir Figure 6-1) ou entre le
châssis et le bras supérieur, absorbent les chocs et freinent les mouvements de la roue.
L'ensemble des composantes de l'automobile réagit plus à chaque déformation de la
chaussée, il en résulte une meilleure tenue de route, car les roues épousent plus étroitement
ces déformations. Les roues avant doivent en plus assurer la direction. Des rotules, qui
peuvent tourner dans tous les sens, permettent à la roue de tourner à gauche ou à droite en
se déplaçant verticalement. On place souvent un stabilisateur entre les organes de
97
suspension gauche et droite pour réduire l'inclinaison de l'automobile dans les virages.
Notre étude se limite au bras de suspension supérieur.
Voiture américaine
-- Rotules supê----
rieures
Bielle
pendante-.
1;Barre d ac-
couplèmeot
Bras de renvoi
Embouts de biellettes de direction^
Rotules inférieures—
Butées de
caoutchouc
\ r-ivoi ae lusse Ressort
Bras de suspension
Ron.-!» supérieure supérieui
Le GroisiiJon trans-
met au châssis les
efforts de
Chassis
Figure 6-1 : Suspension d'automobile à double bras [42].
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6.1 Étude du bras de suspension supérieur :
L'étude complète développée en utilisant la pièce simple de forme trapézoïdale,
nous permettra d'appliquer toute la démarche et le développement de l'optimisation basée
sur la méthode ESO à une pièce d'automobile réelle qui représente le bras de suspension
supérieur (Figure 6-2).
Figure 6-2 : Bras de suspension supérieur d'alliage d'Aluminium 6061-T6-T651 [43].
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La simulation numérique par le logiciel ABAQUS® du bras de suspension supérieur
avant optimisation nous donne les résultats illustrés dans le Tableau 6-1. Nous remarquons
que la première fréquence varie de 361.47 Hertz jusqu'à 1414.6 Hertz pour le quatrième
mode (Figure 6-3). La Figure 6-4 nous montre la distribution modale de la fréquence et la
valeur propre.
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Numéro du
mode
i
2
3
4
Valeur propre
5.15835E+06
. 5.82603E+07
| 7.67135E+07
'•' 7.90036E+07
Fréquence en
Rad/s
2271.2
7632.8
8758.6
8888.4
Fréquence en
Cycles/s
361.47
1214.8
1394.0
1414.6
Masse généralisée
0.11758
0.22336
6.52194E-02
0.65016
Tableau 6-1 : Réponse en fréquence naturelle du bras de suspension supérieur initial.
k &4$stiiee du tóife>! míHÍç #3 - ÏMD Iku = 3434. S HoQ
Figure 6-3 : Réponse fréquentielle des quatre premiers modes de la pièce initiale.
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Figure 6-4 : Réponse fréquentielle et la valeur propre de la pièce optimisée.
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L'application de la charge dynamique au niveau du bras de suspension est
schématisée dans la Figure 6-5. La charge horizontale est d'une valeur de 3500N. On
considère qu'il n'y a pas de rotation au niveau des rotules supérieures (bague) autours des
trois axes de l'espace.
Rotation du bras
Upper (Short)
Control Arm
Application de la
charge dynamique
~ ,,.
Lower (Long)
Control Arm
Figure 6-5 : Application de la charge dynamique [44].
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Nous procédons par le même développement de la pièce de la forme trapézoïdale en
utilisant l'interface de MATLAB®, pour étudier l'optimisation de cette pièce réelle
d'automobile qui est le bras de suspension supérieur.
Nous obtenons la distribution nodale de la contrainte de Von-Mises le long de la pièce,
comme montré sur la Figure 6-6. Cela nous mène aux Figure 6-7 et Figure 6-8 qui montrent
clairement le lien direct entre la contrainte élémentaire de Von-Mises et le rapport de rejet
basé sur la méthode d'optimisation ESO. Les Figure 6-9, Figure 6-11 et Figure 6-13
représentent les différents processus d'optimisation de la pièce avec les valeurs des rapports
de rejet respectivement comme suit : RR 1 = 0.1, RR_2 = 0.17 et RR_2 = 0.21.
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Figure 6-6 : Distribution nodale de la contrainte de Von-Mises le long de la pièce.
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Figure 6-7 : Intervalle de la limite du rapport de rejet d'optimisation RR.
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Figure 6-8 : Contrainte élémentaire de Von-Mises en fonction du rapport de rejet.
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6.1.1 Premier processus d'optimisation :
Numéro du
mode
1
2
3
4
Valeur propre
| 4.92423E+06
| 5.57168E+07
5.72329E+07
! 7.33117E+07
Fréquence en
Rad/s
2219.1
7464.4
7565.2
8562.2
Fréquence en
Cycles/s
353.17
1188.0
1204.0
1362.7
Masse généralisée
0.11766
0.22321
0.68609
6.52599E-02
Tableau 6-2 : Réponse en fréquence naturelle du premier processus d'optimisation.
w
Figure 6-9: Réponse fréquentielle des quatre premiers modes du premier processus
d'optimisation.
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Figure 6-10 : Réponse fréquentielle et la valeur propre de la pièce optimisée.
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6.1.2 Deuxième processus d'optimisation :
Numéro du
mode
1
2
3
4
Valeur propre
5.00482E+06
5.28805E+07
i 5.54173E+07
! 6.94769E+07
Fréquence en
Rad/s
2237.1
7271.9
7444.3
8335.3
Fréquence en
Cycles/s
356.05
1157.4
1184.8
1326.6
Masse généralisée
0.11302
0.58867
0.22210
7.08626E-02
Tableau 6-3 : Réponse en fréquence naturelle du deuxième processus d'optimisation.
L* Musset du cramer cw* a l » 3S&Ü5 Hntt U B*pOKÏ te dîMÎHB! ÎOWfc tó " ] 1ST-4 UBS
Llfiàpcra <fequstrièiwtn!KÍe»4= B26.Í HcKz
Figure 6-11 : Réponse fréquentielle des quatre premiers modes du deuxième processus
d'optimisation.
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Figure 6-12 : Réponse fréquentielle et la valeur propre du deuxième processus
d'optimisation.
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6.1.3 Troisième processus d'optimisation :
Numéro du
mode
1
2
3
4
Valeur propre
i 4.91893E+06
| 5.10540E+07
: 5.57883E+07
! 6.95883E+07
Fréquence en
Rad/S
2217.9
7145.2
7469.2
8342.0
Fréquence en
Cycles/S
352.98
1137.2
1188.8
1327.7
Masse généralisée
0.11279
0.57635
0.21681
7.11036E-02
Tableau 6-4 : Réponse en fréquence naturelle du troisième processus d'optimisation.
La h intact tlu USBiÊme mode vi - 1 ! S8.S Has
- U37,2Hatz
Figure 6-13 : Réponse fréquentielle des quatre premiers modes du troisième processus
d'optimisation.
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Figure 6-14 : Réponse fréquentielle et la valeur propre du troisième processus
d'optimisation.
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6.1.4 Réduction de la masse totale de la pièce :
Les résultats du tableau ci-dessous, présentent la différence entre la réponse
fréquentielle et la masse totale de la pièce du bras de suspension à l'état initial (piècel) et à
l'état optimisé (pièce2). Nous concluons que les résultats de la simulation numérique du
bras de suspension à partir du Tableau 6-5 démontrent une diminution de la réponse
fréquentielle et une réduction de 13 % de la masse totale par rapport à la pièce initiale.
i Numéro du
! mode
i 1
; 2
\ 4
! Masse
! Totale (kg)
Pièce 1
fréquence
(Hertz)
361.47
1214.8
1394.0
1414.6
1.341387
Pièce 2
fréquence
(Hertz)
352.98
1137.2
1188.8
1327.7
1.305734
Masse
generalised
0.11758
0.22336
6.52194E-02
0.65016
Masse
généralisée 2
0.11279
0.57635
0.21681
7.11036E-02
Réduction de 13%.
Tableau 6-5 : Réponse fréquentielle et la masse totale des pièces 1 et 2.
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CHAPITRE 7
CONCLUSIONS
Par cette étude, nous espérons contribuer à la recherche dans ce domaine par les
points suivants :
1) La puissance de la méthode analytique de Rayleigh-Ritz réside dans le choix de la
fonction admissible. C'est une méthode approximative très précise dans la
détermination des premières fréquences propres et la méthode de simulation numérique
par le logiciel de calcul numérique ABAQUS® représente un outil efficace pour des
pièces complexes. Par contre, la méthode expérimentale est complexe et coûteuse;
2) L'utilisation de l'aluminium dans la fabrication des pièces automobiles entraîne une
diminution de la masse du véhicule. L'évaluation de l'impact de cette réduction de
masse sur le comportement dynamique et vibratoire de la pièce simple et du bras de la
suspension supérieur de l'automobile a été réalisée;
3) Des structures bidimensionnelles et tridimensionnelles peuvent être optimisées en
utilisant la méthode proposée ESO basée sur la durée de vie en fatigue. Cette technique
optimale avec la durée de vie des contraintes en fatigue comporte l'utilisation des deux
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méthodes : ESO et les méthodes d'optimisation de forme. ESO change séquentiellement
la structure au sol et elle finit avec une conception initiale, tandis que la méthode
d'optimisation de forme commence par la conception initiale suggérée par ESO et
conclut avec une conception optimale;
4) Les résultats de la simulation numérique de la pièce simple démontrent une
augmentation de la réponse fréquentielle et une réduction de 18 % de la masse totale
par rapport à la pièce initiale, alors que les résultats de la simulation numérique d'une
pièce réelle (bras de suspension supérieur) démontrent une diminution de la réponse
fréquentielle et une réduction de 13 % de la masse totale par rapport à la pièce initiale ;
5) Les déclencheurs piézoélectriques sont avantageux par rapport aux autres, car dans cette
étude la commande est réalisée par un model d'état à rétroaction modale où lors de
l'utilisation, chaque mode de vibration est contrôlable. Nous obtenons alors, une
réduction de 4 dB des pics de résonance de la pièce optimisée dans une gamme de
fréquence allant jusqu'à 1747Hz;
6) Plus le rayon de courbure d'optimisation de la structure de la pièce est faible, plus la
discontinuité donne lieu à des concentrations de contraintes élevées;
7) Des publications récentes prouvent que la température du traitement de solution pour
l'alliage de fonte A356 n'affecte aucunement la fréquence de résonance;
8) Le changement de l'ordre de grandeur du module de Young Ecx y,, du module de
cisaillement Gcxy et du coefficient de Poisson vcxy x, pour les panneaux sous forme
de sandwich n'a aucune influence significative sur la réponse de résonance.
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